3. Расчет прямозубой конической зубчатой передачи
Исходные данные:

определяются по результатам кинематического расчета привода.

	№ вала
	Мощность Р
	Момент Т
	Число об, n
	Перед число u

	1
	Р1
	Т1
	n1
	u

	2
	Р2
	Т2
	n2
	


Нумерация валов и, соответственно индексы величин, здесь даются для передачи и с нумерацией в системе всего привода не совпадают. Величины, имеющие индекс 1 относятся к первичному валу передачи, индекс 2 – ко вторичному.

1. Материал.

Выбираем материал зубчатых колес. И для шестерни, и для колеса выбираем одну и ту же марку стали с одинаковой термообработкой, обеспечивающей твердость шестерни на 30 единиц НВ выше, чем для колеса. Однако, важно, чтобы твердости обоих колес не превышали 350 НВ. При проектировании передач такой выбор считают I вариантом выбора материала и термообработки.

Выбираем для обоих колес конструкционную сталь 40ХН (таблица 2.1, с.13 [1]), термообработку – улучшение.

Условия термообработки должны обеспечить твердость колеса в пределах:

HB2 = 235 – 262, примем НВ2 = (235 + 262) /2 = 248 НВ.

Условия термообработки должны обеспечить твердость шестерни в пределах:

HB1 = 269 – 302, примем НВ1 = (269 + 302) /2 = 285 НВ.

Таким образом, твердость материала шестерни на 37 НВ выше твердости материала колеса. Во время работы такая колесная пара прирабатывается – более мягкий материал, испытывая пластические деформации, подстраивается под форму более твердого материала.

По таблице 2.1. с.13 [1] определяем предельные размеры заготовок для изготовления зубчатых колес:

- для колеса предельный диаметр Dпред = 315 мм,

предельная толщина Sпред = 200 мм;

- для шестерни предельный диаметр Dпред = 200 мм,

предельная толщина Sпред = 125 мм;

Предел текучести для колеса и шестерни соответственно равны 630 и 750 МПа.

Результаты представим в форме таблицы.

	
	Марка стали
	Твердость, НВ
	Предел текучести, (т, МПа
	Термообработка
	Предельные размеры

	
	
	
	
	
	Dпред
	Sпред

	Колесо
	40ХН
	248
	630
	Улучшение
	315
	200

	шестерня
	40ХН
	285
	750
	улучшение
	200
	125


2. Допускаемые напряжения.

Зубья зубчатых колес рассчитывают на усталостную прочность (выносливость). Предположительно возможны разрушения от невыполнения условия:

- контактной прочности;

- прочности при изгибе зубьев.

В первом случае происходит поверхностное выкрашивание зубьев, во втором случае – излом у основания зуба. Соответственно, выполняют 2 вида расчета на усталостную прочность.

В результате приходится определять допускаемые контактные напряжения и допускаемые напряжения изгиба.

Величина допускаемых контактных напряжений зависит от твердости поверхности материала и может быть определена по эмпирической формуле (таблица 2.2 с.14 [1]):

[(]H = 1,8 . HB + 67.

При I варианте термообработки твердость колеса ниже твердости шестерни, поэтому расчет на контактную прочность проводим для колеса:

[(]H = 1,8 . HB + 67 = 1,8 . 248 + 67 = 513 МПа.

Допускаемые напряжения изгиба рассчитываются по формуле (таблица 2.2 с.14 [1]):

[(]F = 1,03 . HB = 1,03 . 248 = 255 МПа.

3. Диаметр внешней окружности колеса.
Диаметр внешней окружности колеса определяется из условия прочности по контактным напряжениям:
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Полученное значение диаметра округляют в большую сторону до стандартного числа из ряда.
Принимаем de2 =  мм.
4. Углы делительных конусов, конусное расстояние и ширина колес.

Угол делительных конусов колеса и шестерни определяется по формуле:

(2 = arctg (u) = … рад, или в градусах (2 = …. 180 / ( = …о
(1 = 90о ‑ (2 = …о
Вычислим конусное расстояние:
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Ширина колес определяется по формуле:
b = 0,285 Re = …мм
5. Модуль передачи.
Модуль передачи является основным параметром стандартизации зубчатых колес. Два зубчатых колеса тогда попадут в зацепление, когда их модули равны.

Его величина определяется из условия прочности на изгиб. Чем больше величина модуля, тем шире основание зуба и, тем меньше напряжения изгиба.

Вычисляем минимальное значение модуля, которое обеспечивает достаточную прочность на изгиб:
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Полученное значение модуля передачи округляем до стандартного значения me = … мм.
6. Число зубьев зубчатых колес.

Число зубьев колеса
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Число зубьев шестерни:

[image: image5.wmf]=

=

u

2

1

z

z


Полученное значение округляем в меньшую сторону до ближайшего целого числа. Тогда Z1 = …, Z2 = …
7. Фактическое передаточное число
Уточняем передаточное число. Оно могло измениться при округлениях. Фактическое передаточное число определяется отношением числа зубьев на колесе к числу зубьев шестерни:
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Отклонение фактического передаточного числа от требуемого не должно превышать 2,5%.
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Условие выполняется.
8. Размеры зубчатых колес.

Определяем углы делительных конусов и размеры зубчатых колес.

(2 = arctg (u) = … рад, или в градусах (2 = …. 180 / ( = …о
(1 = 90о ‑ (2 = …о
Делительный диаметр шестерни:

dе1 = Z1 . mе = …мм.
Делительный диаметр колеса:

dе2 = Z2 . mе = …мм.

Коэффициенты смещения вычисляют по формулам:
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Внешний диаметр шестерни:

dае1 = de1 + 2 (1 + хе1) mе Cos (1 = … мм.

Внешний диаметр колеса:

dае2 = de2 + 2 (1 + хе2) mе Cos (2 = … мм.

9. Пригодность заготовок зубчатых колес.

Мы выборе материала и термообработки мы задали требуемую твердость материала путем выбора условий термообработки. Однако, указанные значения твердости могут быть обеспечены только в случае, если размеры колес не превышают предельных значений. При больших размерах заготовок колес не удается обеспечить нужную скорость охлаждения при термообработке – тепло успевает отводиться во внутренние слои заготовки. Следует проверить, не превышают ли размеры колес предельных значений.
Проверяют диаметр большого колеса и ширину колес, сравнивая их с предельными:

dе2 + 2 me + 6 мм < Dпред

b + 4 мм < Sпред

Условия пригодности заготовок выполняются.
10. Силы в зацеплении.
Для последующих расчетов требуется знать величины сил, возникающих в зацеплении. Во время работы косозубой цилиндрической передачи возникают 3 силы: радиальная, направленная вдоль линии, соединяющей центры окружностей колес, окружная, направленная по касательной к окружности колес и осевая сила, направленная вдоль оси вала.
Окружная сила рассчитывается через момент и плечо – радиус колеса:
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Радиальная сила на шестерне рассчитывается через окружную:
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Осевая сила на шестерне рассчитывается через окружную:
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Осевая сила на колесе равна радиальной силе на шестерне:

Fa2 = Fr1 = …Н
Радиальная сила на колесе равна осевой силе на шестерне:

Fr2 = Fa1 = …Н
11. Проверка зубьев колес на усталостную прочность при изгибе.
Расчет на прочность при изгибе зубьев уже выполнялся. Именно из этого условия прочности ранее был рассчитан модуль передачи. Однако во время расчета были учтены не все факторы, влияющие на прочность. Поэтому требуется проверка.

Сначала определяем эквивалентное число зубьев:
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По эквивалентному числу зубьев определяем коэффициент формы зуба YF1 и YF2 принимают по таблице 2.5, с.19 [1]:
YF1 = …,


YF2 = …
Расчетные напряжения изгиба у оснований зубьев колеса должны меньше допускаемых:
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Расчетное напряжение меньше допускаемого – условие прочности выполняется.

Проверяем условие прочности для шестерни. Расчетное напряжение изгиба для шестерни:
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Проверка показала, что условия прочности на изгиб выполняются и для зубьев колеса, и для зубьев шестерни.

12. Проверка зубьев колес на контактную прочность.

Проверку на контактную прочность выполним по формуле:
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Условие контактной прочности выполняется.

Расчет конической передачи полностью выполнен. В результате расчета получено много различных параметров, которые будут нужны позже. Для удобства их поиска сведем все параметры в таблицу.
	величина
	обозначение
	значение

	Модуль передачи
	mе
	

	Число зубьев шестерни
	Z1
	

	Число зубьев колеса
	Z2
	

	Делительный диаметр шестерни
	dе1
	

	Внешний диаметр шестерни
	dеа1
	

	Угол делительного конуса шестерни
	(1
	

	Делительный диаметр колеса
	dе1
	

	Внешний диаметр колеса
	dеа1
	

	Угол делительного конуса колеса
	(1
	

	Ширина колес
	b1
	

	Ширина колеса
	b2
	

	Окружная сила
	Ft
	

	Радиальная сила
	Fr
	

	Осевая сила
	Fa
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